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the  main  technology  hurdles.  The  use  of  booster  systems  in  supermarkets  allow  covering 
simultaneously  the  medium  and  the  low  temperature  services  with  different  cycle 



















































































the  primary  circuit  (direct  expansion  systems)  and  lower  than  1500  for  secondary  circuits 
(indirect expansion systems or cascade arrangements). 
At present,  there are several A1 refrigerants with GWP lower than 1500 that can be used  in 
indirect  systems  as  R134a  (GWP100=1.300)  or  its  drop‐ins  R513A  (GWP100=573)  and  R450A 
(GWP100=547), but taking into account the quotas established at F‐Gas or Kigali’s amendment to 









secondary  fluid  in  indirect  systems  [6].  However,  the  regulation  of  refrigerants  with  high 
GWP100  in  primary  circuits  promote  the  use  of  CO2  booster  architectures  as  an  interesting 
solution  for  covering  to  low  and medium  temperature  services  in  commercial  refrigeration 
applications. The main advantage of these systems is the use of a unique fluid classified as A1 




adopted  in  the refrigeration  facility.  In warm or hot climates where  transcritical operation  is 




of  these  with  low  complexity  is  to  introduce  a  heat  exchanger  after  the  low  temperature 
























evaporative  level  of  evaporators  and  improving  the  expansion  process  [19,20].  Additionally, 
there are other less studied methods that improve the efficiency of transcritical systems, such 






different  evaporating  temperatures.  Experimental  tests  have  been  performed  at  three  heat 
rejection temperatures: 15, 25 and 34 ᵒC in order to covering a wide range of environmental 
temperatures in warm climates. For each temperature, the rejection pressure was tested from 




2 Experimental plant  
To  perform  the  experimental  test  that  allows  comparing  the  impact  of  installing  the 
desuperheater in a CO2 Booster with two different evaporating levels, an experimental facility 
has been developed (Fig. 1). This facility has been designed to test several improvements for CO2 
Booster  such  as  flash  gas  (FG),  parallel  compression  (PC),  dedicated  mechanical  subcooling 












(50Hz).  However,  the  transcritical  one  (MTC)  has  a  displacement  of  1.46  m3/h  (50Hz)  and 
incorporates  a  fan  on  the  head  in  order  to  reduce  the  high  discharge  temperatures.  Both 
compressors are controlled by a variable frequency driver (VFD) and use PAG68 lubricant oil. 
After  each  compressor  there  is  a  coalescent  oil  separator  (C  in  Fig.  2)  to  return  oil  to 
compressors. 
The facility incorporates three electronic expansion valves, one to expand the refrigerant to LTo, 
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Measured device  Sensors  Measured variable  Calibration range  Calibrated accuracy 
T‐type thermocouple  27  Temperature  ‐40 ÷ 145 °C  ± 0.5 °C 
Pressure gauge 0‐160  4  Pressure  0 ÷ 60 bar  ± 0.3 bar 
Pressure gauge 0‐100  4  Pressure  0 ÷100 bar  ± 0.5 bar 
Pressure gauge 0‐60  2  Pressure  0 ÷ 160 bar  ± 0.8 bar 
Coriolis flow meter 1  1  GC/K refrigerant mass flow  0 ÷ 0.03 kg s‐1  ± 0.23% of reading 
Coriolis flow meter 2  1  MTo refrigerant mass flow  0 ÷ 0.02 kg s‐1  ± 0.23% of reading 
Coriolis flow meter 3  1  LTo refrigerant mass flow  0 ÷ 0.01 kg s‐1  ± 0.23% of reading 
Coriolis flow meter 4  1  LT volumetric flow (glycol)  0 ÷ 0.2 m3 h‐1  ± 0.5% of reading 
Coriolis flow meter 5  1  MT volumetric flow (glycol)  0 ÷ 1 m3 h‐1  ± 0.5% of reading 





Digital wattmeter  2  Power consumption  0 ÷ 4 kW  ± 0.5% of reading 
Analog signal (Inverter drive)  2  Compressor speed  0 ÷ 2030 rpm  ± 1% of reading 











3 Refrigeration configurations analysed 
The refrigeration system presented in Fig. 2 can operate with two different configurations: basic 
booster (BB) and basic booster with desuperheater (BB+DSH). 








of  this  refrigerant  is  expanded  (MTEV)  to  medium  evaporation  temperature  and  the  rest  is 









This  heat  exchanger  is  not  generally  considered  in  CO2  boosters  due  to  its  additional  cost, 
however it reduces the temperature from about 90ᵒC (common LTC discharge temperature) to 
the heat rejection conditions temperature.  
4 Experimental method 
The systems stated before has been tested at three water rejection temperatures (15ᵒC, 25ᵒC 
and  34ᵒC),  corresponding  to  the  sending  temperatures  of  the  rig  used  as  heat  sink  (GC/K 




around  3  that  is  commonly  used  in  supermarkets  [25–27],  the  cooling  capacity  at  both 
evaporators has been kept constant: 2.7 kW for the MTO and 0.9 kW for the LTO.      
For each rejection temperature, the pressure of the gas‐cooler/condenser was varied from 65 
to 110 bar  to  identify  the optimum pressure that maximizes COP according to Kauf  [28] and 




























  Gas-cooler / condenser   Desuperheater   






























15    15.00 ± 0.03  0.240 ± 0.001  15.1 ÷ 20.0  0.0169 ÷ 0.0185  65.4 ÷ 90.1  4559 ÷ 4731    ‐  ‐  ‐  ‐  ‐  1.987 
25    25.10 ± 0.03  0.240 ± 0.001  25.1 ÷ 28.2  0.0190 ÷ 0.0208  78.6 ÷ 95.1  4991 ÷ 5095    ‐  ‐  ‐  ‐  ‐  1.346 
34    34.00 ± 0.05  0.240 ± 0.001  34.3 ÷ 36.1  0.0218 ÷ 0.0237  91.3 ÷ 100.1  5515 ÷ 5603    ‐  ‐  ‐  ‐  ‐  0.995 
BB+DSH 
15    15.00 ± 0.03  0.240 ± 0.001  15.0 ÷ 19.9  0.0169 ÷ 0.0185  65.4 ÷ 90.1  4463 ÷ 4662    15.2 ± 0.05  0.050 ± 0.001  16.40 ÷ 16.56  0.0040 ÷ 0.0043  181 ÷ 203  2.045 
25    25.10 ± 0.03  0.240 ± 0.001  25.1 ÷ 28.0  0.0190 ÷ 0.0208  78.5 ÷ 95.1  4855 ÷ 4953    25.1 ± 0.04  0.050 ± 
0.001 
25.7 ÷ 25.77  0.0044 ÷ 0.0047  192 ÷ 218  1.404 
34    34.00 ± 0.13  0.240 ± 0.002  34.3 ÷ 36.1  0.0219 ÷ 0.0236  91.3 ÷ 100.1  5288 ÷ 5485    33.9 ± 0.11  0.050 ± 0.001  33.8 ÷ 33.94  0.0049 ÷ 0.0053  185 ÷ 223  1.065 
            





























15    ‐20.00 ± 0.01  0.110 ± 0.002  ‐30.6 ± 0.1  0.0040 ÷ 0.0043  6.0 ± 0.5  897 ± 2    4.00 ± 0.05  0.400 ± 
0.002 
‐5.4 ± 0.1  0.0130 ÷ 0.0143  5.3 ± 0.1  2702 ± 2 
25    ‐20.00 ± 0.04  0.110 ± 0.002  ‐32.2 ± 0.4  0.0044 ÷ 0.0047  5.1 ± 0.3  900 ± 2    4.00 ± 0.02  0.400 ± 0.003  ‐6.1 ± 0.1  0.0147 ÷ 0.0162  5.5 ± 0.1  2702 ± 7 
34    ‐20.00 ± 0.11  0.110 ± 0.002  ‐31.1 ± 0.3  0.0049 ÷ 0.0054  5.6 ± 0.3  898 ± 5    4.00 ± 0.03  0.400 ± 
0.002 
‐5.8 ± 0.5  0.0170 ÷ 0.0184  5.4 ± 0.1  2699 ± 4 
BB+DSH 
15    ‐20.00 ± 0.06  0.110 ± 0.002  ‐30.1 ± 0.2  0.0040 ÷ 0.0043  5.5 ± 0.2  897 ± 2    4.00 ± 0.06  0.400 ± 
0.003 
‐5.4 ± 0.1  0.0130 ÷ 0.0143  5.3 ± 0.1  2700 ± 1 
25    ‐20.00 ± 0.01  0.110 ± 0.001  ‐31.6 ± 0.2  0.0044 ÷ 0.0047  5.7 ± 0.4  898 ± 2    4.00 ± 0.05  0.400 ± 0.006  ‐5.9 ± 0.1  0.0147 ÷ 0.0161  5.5 ± 0.1  2701 ± 3 
34    ‐20.00 ± 0.08  0.110 ± 0.002  ‐30.9 ± 0.3  0.0049 ÷ 0.0053  5.3 ± 0.2  898 ± 4    4.10 ± 0.02  0.400 ± 
0.002 
‐5.9 ± 0.3  0.0170 ÷ 0.0183  5.5 ± 0.1  2700 ± 3 
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To validate  the acquired data,  the heat  transfer rate has been calculated at both sides of all 
brazed‐plate heat exchangers: refrigerant and secondary fluid. To consider that mass flow rates, 







𝑄 / , 𝑚 ∙




𝑄 / , 𝑉 , ∙ 𝜌 ,𝐺𝐶/𝐾 𝑚 , ∙ 𝐶 , , / ∙ 𝑇 , / , 𝑇 , / ,  (3) 
At the DSH, the heat from the refrigerant is calculated with Equation (4). The heat from water is 
determined with the Equation (5) for water side.  
𝑄 , 𝑚 ∙ ℎ , ℎ ,  (4) 
𝑄 , 𝑉 , ∙ 𝜌 ,𝐷𝑆𝐻 ∙  𝐶 , , ∙ 𝑇 , / , 𝑇 , / ,  (5) 
In the low temperature evaporator, the cooling load provided by the refrigerant (Equation (6)) 
was contrasted with the heat from the water‐ethylene glycol mixture (Equation (7)). 
𝑄 , 𝑚 , ∙ ℎ , ℎ ,   (6) 




𝑄 , 𝑚 , ∙ ℎ , ℎ ,   (8) 































of  2.7kW.  The maximum  difference  between  refrigerant  and  the  water‐glycol  is  below  5%. 










test  can be  assumed as  correct  and  the heat  losses  to  the  environment  can  be  assumed  as 
negligible due to the good agreement of the heat balance in the heat exchangers. 
























power  consumption  due  to  the  reduction  of  the  pressure  ratio.  However,  this  reduction 
increases  the  liquid  receiver  pressure  as  well  as  the  vapour  quality  at  the  inlet  of  both 
evaporators (the third one difference). For this reason,  if the cooling  load is kept constant  in 
both  evaporators,  the  mass  flow  rate  through  them  will  be  slightly  greater  when  the 
desuperheating is installed. 

































Hence,  the  effect  over  the  global  and  the  volumetric  efficiencies  of  the  LTC  will  be  small. 












































15  491 ÷ 519 948 ÷ 1006 86.3 ÷ 88.4 0.57 ÷ 0.58 0.65 ÷ 0.66 1293 ÷ 1763 1206 ÷ 1318 86.8 ÷ 114.6 0.71 ÷ 0.77 0.65 ÷ 0.74 
25  623 ÷ 684 1180 ÷ 1218 99.9 ÷ 101.0 0.54 ÷ 0.58 0.62 ÷ 0.64 1993 ÷ 2266 1559 ÷ 1633 111.2 ÷ 129.1 0.73 ÷ 0.75 0.62 ÷ 0.67 
34  651 ÷ 727 1233 ÷ 1305 100.4 ÷ 102.8 0.58 ÷ 0.61 0.65 ÷ 0.67 2945 ÷ 3092 1973 ÷ 2030 132.7 ÷ 145.4 0.74 ÷ 0.76 0.56 ÷ 0.61 
BB+DSH 
15  502 ÷ 523 945 ÷ 1003 85.9 ÷ 87.7 0.57 ÷ 0.59 0.64 ÷ 0.65 1259 ÷ 1718 1170 ÷ 1288 81.7 ÷ 110.1 0.76 ÷ 0.83 0.63 ÷ 0.72 
25  600 ÷ 682 1128 ÷ 1218 97.8 ÷ 100.8 0.54 ÷ 0.58 0.63 ÷ 0.64 1916 ÷ 2183 1501 ÷ 1561 105.4 ÷ 122.2 0.76 ÷ 0.81 0.6 ÷ 0.66 










































In  this  case,  DSH  mainly  affects  to  the  power  consumption  of  the  medium  temperature 










































6 Conclusions  
This  work  has  experimentally  analysed  two  CO2  Booster  configurations  for  centralized 
commercial  refrigeration.  The  two  systems  analysed  (basic  Booster  and  basic  Booster  with 
desuperheater) have been tested in a designed facility. These systems are evaluated for three 
heat rejection temperatures (15, 25 and 34ᵒC).  In addition, the evaporation levels of the two 




The  analysis  covers  the  temperatures  at  the  suction  and  discharge  line  of  the  medium 




















and a  reduction  in power consumption and suction/discharge temperatures.  In addition,  the 
temperature reduction is good for the lubricant and the MTc life. However, from an economic 
viewpoint,  this  improvement have an additional  cost because  it  has been added a new heat 
exchanger  in  the  facility  and  this  can make  it  unprofitable  to  install  a DSH due  to  the  small 
increase of COP at low temperatures.  
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